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A Study on the Flow Characteristics of a Direct 
Drive Turbine for Wave Energy Conversion Analysis 
Using Commercial CFD Code
Young-Jin CHO
Department of Mechanical Engineering
Graduate School of Korea Maritime University
Abstract
  Clean and renewable energy technologies using ocean energy 
give us non-polluting alternatives to fossil fuel and 
nuclear-fueled power plants to meet establishment of 
countermeasures against global warming and growing demand 
for energy. Among the ocean energy resources, wave power 
takes a growing interest because of its enormous amount of 
potential energy in the world. Therefore, various types of wave 
power system to capture the energy of ocean waves have been 
developed. The effect of wave is very important and are among 
the factors for pivotal point that causes effect directly on 
turbine for wave power generation. 
  In this research, CFD is used to examine the reciprocating 
flow of wave tank application before experimentation is done in 
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an actual wave tank to analyze the effect of these wave. As a 
result, CFD could be applied to the flowing examination before 
going through reciprocating flow in an actual wave tank. 
There are three purposes of the paper:
  The first purpose of this study is to investigate the 
reciprocating flow of the wave tank, which is embodied by a 
commercial CFD analysis with various water level in the water 
tank to investigate the effect of the water level on the fluid 
flow in the water tank. 
  The second purpose is to investigate the performance of a 
direct drive turbine using a commercial CFD code and compare 
the results with the experiments. 
  The final purpose is to investigate the performance and 
internal flow characteristics of a Savonius type direct drive 
turbine under a real sea wave conditions using a commercial 
CFD code. Optimum turbine location was also determined using 
vector analysis.
  There was about 5% pressure error between CFD analysis 
and the experimental results. Experimentally 3% expected force 
was put through manual performance tests and was compared 
with CFD analysis. Results showed average power obtained 
through experiment is 20.77W and CFD is 19.19W. 
  The average power for 3 blade savonius rotor and 5 blade 
savonius rotor was 7.21kW and 10.33kW respectively. The 
turbine efficiency obtained for 3 blade savonius rotor was 
14.8% and 5 blade savonius rotor had an efficiency of 21.46%.
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Nomenclature   
A   : area                                                 [  m2 ]
b   : width of nozzle, runner and runner chamber [ m ]
C   : coefficient dependent upon the nozzle [  -  ]
Cp  : pressure coefficient (=) [  -  ]
d   : diameter of runner [ m ]
h   : water level                                           [  m ]
H   : effective head [  m ]
Hw  : wave hight                                           [  m ]
L   : wave length                                          [  m ]
N   : unit rotational speed (= ) [m1/2/s]
Nbep : unit rotational speed at the B.E.P. [m1/2/s]
n   : rotational speed [ s - 1 ]
P   : output power [ W ]
p   : static pressure [ P a ]
PTave : turbine power                                         [  W ]
PWave: wave power                                          [  W ] 
pref  : reference static pressure at draft tube outlet [ P a ]
Q   : volume flow rate [ m 3 / s ]
u   : absolute velocity [ m / s ]
v   : fluid velocity [ m / s ]
η   : efficiency [  -  ]
ηT  : turbine efficiency                                      [  -  ]
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θ1*  : normalized peripheral blade position at Stage 1 [  -  ]
θ2*  : normalized peripheral blade position at Stage 2 [  -  ]
ρ   : density of working fluid [kg/m3]
ω   : angular velocity [ s - 1 ]
Subscripts
0   : optimum value [  -  ]
11  : inlet of runner Stage 1 [  -  ]
12  : outlet of runner Stage 1 [  -  ]
21  : inlet of runner Stage 2 [  -  ]
22  : outlet of runner Stage 2 [  -  ]
r    : radial component of velocity [  -  ]
θ   : tangential component of velocity [  -  ]
- 1 -
 제 1 장 서론
  1-1 연구배경
  산업혁명 이래 300년 동안 지구상의 세계 각국들은 화석에너지를 
사용하여 풍부한 물질 문명사회로 성장해 왔다. Fig. 1.1[1]에서 보는
바와 같이 1980년 이후 최근까지 에너지 소비량은 2배 이상 증가하
였다. 세계의 총인구는 현재 60억 명으로써 년 1.7%씩 증가하고 있으
며, 현재의 증가속도라면 40년 후에는 2배로 증가할 것으로 전망되며, 
다시 한 번 심각한 에너지 위기가 닥칠 것이라고 전망된다. 최근 국제
적으로 거론되고 있는 기후변화 협약 및 CO2협약으로 인해 환경문제
의 심각성에 대한 관심이 상당히 높아지고 있다. Table 1.1[2]에서 보
는바와 같이 한국은 CO2배출량 부분에서 OECD 국가 중 11위에 올라
있어 문제의 심각성이 거론되고 있는 실정이다. 21세기인 지금 인구
의 급증과 문명의 발달로 인하여 에너지의 점차적 고갈과 산성비, 온
난화 및 폐기물 등 환경오염의 심화로 화석 연료사용을 줄이기 위해
서 새롭고 다양한 대체에너지가 개발되어야 할 것이다. 화석에너지를 
대체할 에너지로 태양, 풍력, 지열, 소수력 및 해양에너지 등이 있다. 
특히 지구 표면의 71%를 차지하고 있는 바다는 인간의 생존에 막대
한 영향을 미치고, 해양에너지는 자원량이 무한하고 무공해이기 때문
에 미래의 대체 에너지의 하나로 그 역할이 기대되고 있다. 다양한 에
너지원 중에서 파랑은 모든 해역에 폭넓게 분포하므로, 가용에너지원
이 풍부하고 에너지를 회수하기 위한 장치를 설치할 수 있는 해역 또
한 광범위하여, 반도의 지형을 지닌 우리나라의 연안 해역에 대규모로 
활용이 가능한 에너지 자원 중 하나로 각광받고 있다. 그러나 종래의 
발전시설과 비교하여 설비용량에 대한 건설비와 발전단가가 걸림돌로 
되고 있다. 그러나 Table 1.2 신재생에너지원별 측정단가표를 통하여 
알 수 있듯이, 표준화와 저가 고효율의 발전시스템 개발을 한다면 원
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유의 발전단가와 동일한 수준의 발전단가를 확보 할 수 있음을 알 수 
있다.
  지속적인 연구개발에 대한 관심과 국가적인 투자가 뒤따른다면, 매
년 소비되는 막대한 에너지의 대부분을 수입에 의존하는 현재의 실정
에 비추어 볼 때, 파력발전은 에너지 자급도 향상에 상당한 기여를 할 
것임에 틀림없으며, 국가 경쟁력 향상에 상당한 기여를 할 것으로 생
각된다. 
  한편, 파력발전은 입사하는 파랑에너지를 터빈과 같은 원동기의 구
동력으로 변환하는 발전방식을 말한다. 이것은 설치방식에 따라 크게 
부체식과 고정식으로 구분되며, 입력에너지의 크기나 운동효율, 발전
시설 주변의 환경면에서는 부체식이 유리하고 고정식은 설계・시공 
면에서 유리하며, 방파제 같은 연안구조물과의 겸용이 용이하고 추출
된 에너지의 수송이 용이하다는 이점이 있다. Fig. 1.2에 그 예를 나
타내고 있다. 또한, 1차 변환장치를 파랑에 의한 장치의 운동으로서 
파랑에너지를 흡수하는 방법과 파랑의 변형을 이용하는 방법으로 구
분할 수 있다. 전자에는 파랑이 가동물체(movable body)나 진동수주
(oscillating water column)에 작용하게 하고 가동물체나 진동 수주에 
유압장치나 공기터빈 등의 2차 변환장치를 부착하는 ①가동물체형과 
②진동수주형이 있으며, 해중에서 파랑의 수압변동을 흡수하여 공기나 
물의 흐름으로 변환한 후 2차 변환장치를 운전하는 ③수압면형
(pressure type)이 있다. 후자에는 수심이 얕은 해역에서 파랑의 비선
형 영향에 의한 해수의 수평류, 또는 제방으로부터의 월파를 이용하여 
수차를 운전하는④월파형과 방파제 전면 등에서 볼 수 있는 소파공
(wave dissipator works)에 의한 평균수위의 상승인 wave set-up에 
의한 해수의 흐름을 이용하는 방식인 ⑤set-up형이 있다. 후자의 경
우 2차 변환장치를 사용하지 않고 직접 해수를 이용할 수도 있는 특
징이 있다. 한편, 1차변화장치의 형상에 따라 2차원장치 및 3차원장치 
등으로 분류할 수도 있다.
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(a)
(b)
Fig. 1.1 Energy consumption of a country and primary energy  
consumption of one person respectively
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Table 1.1 OECD-Regional CO2 emission from fuel combustion
  
Table 1.2 Comparison of unit price of renewable energy to oil 
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Fig. 1.2 Examples of wave energy conversion devices
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  1-2 국내·외 연구현황
  
  Fig. 1.3은 전 세계적 파력에너지의 분포를 나타내고 있다. 파력 
에너지는 지역적으로는 북대서양, 북태평양, 남미, 남 호주에서 
30~90kW/m, 일본근해에서 10~15 kW/m의 파력에너지가 있다. 
고 추정되고 있다. 전 세계적으로 약 2TW 정도의 에너지를 이용
할 수 있는 것으로 추정되며, 우리나라의 경우 연안을 따라서 약 
6.5GW의 파랑에너지 부존량을 갖는 것으로 추산된다. 파력에너지
의 이용기술 개발은 100년 이상의 역사가 있고, 특히, 1970년대의 
오일쇼크 이후 세계적으로 자연에너지 이용의 기운이 높아지는 가
운데 영국, 노르웨이 등의 유럽과 일본을 중심으로 연구가 활발하
게 진행되어 왔다.[3]~[7] 현재 전 세계적으로 20여개의 국가에서 
파력에너지의 연구개발 및 프로젝트를 수행하고 있으며, 그 가운데 
주요한 파력발전시설을 Table 1.3에 나타내고 있다. 우리나라 해
역의 평균 유의파고는 계절적인 변화가 큰 편이나 전체적으로 
0.5~2.0m 정도이며, 파주기의 경우 6.0sec 이상의 실 해역 파는 
상대적으로 발생 빈도가 적고 파력발전을 위한 실 해역 파의 파주
기는 4.6sec 정도이다. 이러한 파랑에너지의 조건을 가진 우리나라
의 연안 해역에서는 OWC형 파력발전이 적합한 것으로 알려져 있
으나, 국내에서의 파력발전과 관련한 연구개발 역사 및 사회적인 
여건이 아직 기술 선진국인 외국에 비하여 부족한 점이 많고, 파력
에너지의 이용에 관한 체계적인 개발이 이루어지고 있지 못한 실
정이다.
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Fig. 1.3 Wave energy available in the world 
Table 1.3 Investigation of ocean wave energy for various countries
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  1-3 연구목적
  일반적으로 파랑에너지 변환장치의 에너지 흡수특성은 어느 
특정 파주기에 대해 높은 값을 보이며, 그 주기를 벗어나면 급
격히 저하된다. 따라서 우수한 변환장치는 넓은 범위의 파주기
에 대하여 높은 에너지 흡수효율을 보이는 것이라 할 수 있으
며, 이를 위하여 인위적인 위상제어 운전 등을 통하여 에너지 
흡수효율을 높이는 방법 등의 개발이 필요하다. 즉, 파랑에너지 
자원은 아주 많지만 단위폭당 밀도로 환산하면 그다지 높지 않
은 편이기 때문에 해수를 저수하거나 파랑에너지를 집중시켜서 
에너지밀도를 높이는 등의 이용방법이 개발되어야 한다. 우리나
라의 연안에서는 이미 실시되었던 부유식 진동수주형 파력발전
시스템 연구개발과제 (한국해양연구원)[8]에 대한 효율 및 상업
화에 대한 검토가 아직 완전하게 이루어지지 않았고, 우리나라
의 파랑조건에 적합한 새로운 형식의 파력발전시스템에 대한 
연구가 절실하게 요구되고 있다. 삼면이 바다로 둘러싸인 우리
나라의 경우 외해(offshore)와 천해(nearshore)에 모두 적용할 
수 있는 진동수주형 파력발전시스템의 도입이 적합하며, 특히 
연안 해역에 많이 설치되어 있는 방파제를 이용하여 파력발전
시스템을 구성할 경우 여기에 고정식 케이슨을 이용하는 파력
발전시스템을 적용하는 것이 가능하다. 
  본 연구에서는 앞에서 언급한 고정형 파력발전시스템의 일환
으로 새로운 방식의 파력전용 터빈의 개발에 앞서 CFD ( 
Computational Fluid Dynamics) 통하여 새로운 방식의 터빈 
성능과 내부유동특성 을 검토하고자 한다. 또한 수치해석을 통
하여 실해역의 터빈 설치위치와 터빈의 크기를 검토하고자 한
다. 
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제 2 장 수치해석
    
  2-1 수치해석 기법
  본 연구에서는 유체기계 해석에 우수한 성능을 나타내는 것으로 
알려진 상용 CFD코드 CFX-11[9]을 사용하였다.
  일반적으로 범용의 상용코드들은 SIMPLE 또는 SIMPLEC, Rhie 
and Chow 방법과 같은 압력에 기초한 방정식으로부터 만들어져 
있다. 이들 압력에 기초한 코드들은 일반적으로 다양한 물리적 
모델들과 경계조건을 제공하고 다른 CAE 도구들과 연동을 포함하는 
복잡한 Multi-physics 문제 등에 적용될 수 있다.
  유체기계의 정확한 해석을 위해서는 점성저층(viscous sublayer) 
영역을 안정적으로 처리 할 수 있는 최적화된 난류모델들이 필요하다. 
현재 상용코드에서 오랫동안 적용되어온 k-ε 모델과 벽 함수의 
조합은 유체기계에서 요구 되는 높은 해의 정밀도를 만족시킬 수 
없다. 보다 정확한 해를 구하기 위해 점성저층에 대한 해석이 
요구되고, 이를 만족시키기 위해서는 벽면근처에 종횡비 (aspect- 
ratio)가 매우 큰, 높은 격자 밀집도의 확보가 요구된다. 이러한 요구 
조건을 만족하는 CFX-11의 수치기법의 핵심은 질량과 운동량 
방정식의 연동화(coupled formation)이다. CFX-11은 압력기반 유한 
체적법(finite volume method)을 fully implicit 이산화 하여 얻어지는 
방정식을 algebric multigrid coupled solver를 이용하여 해석한다. 
SIMPLE 등 고전적인 segregated 접근방법에 비해 implicit coupling 
방법은 수렴을 가속시키고, 압축성 유동에 있어서 수렴성의 난점을 
피할 수 있고, 높은 종횡비의 격자를 다룰 수 있는 장점을 갖는다.
  유체기계에서 난류모델의 적용에 있어 아주 간단한 난류모델도 
충분한 정확도를 제공한다는 입장과 해석 정확도의 확보를 위해서는 
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가장 최신의 난류모델과 천이 모델을 사용해야 한다는 견해가 
있다.
이러한 견해의 차이는 엔지니어가 해석하는 유체기계가 서로 
다르고 요구되는 정밀도에 대한 만족범위가 다르기 때문이다.
  많은 경우, 특히 유체기계의 설계점 영역에서는 점성과 난류효과는 단
지 전체 손실에 미소한 추가적인 기여를 하며, 이러한 유동장 에서는 난
류모델이나 천이모델의 정밀도가 상대적으로 중요하지 않다. 그러나 1-
방정식 모델이나, 2-방정식 모델은 계산시간을 크게 증가시키지 않으므
로, 해석의 일관성을 위해 적절히 사용하는 것이 좋다.
  일반적인 유동에서 다루는 방정식은 질량, 운동량, 에너지 방정식이고,  
각각  식(2.1), 식(2.2), 식(2.3)과 같다.
( ) 0j
j
u
t x
r r¶ ¶+ =
¶ ¶                         (2.1)
( ) ( )
i
ij
j j i u
j i i
Pu u u S
t x x x
t
r r r
¶¶ ¶ ¶
+ = - + +
¶ ¶ ¶ ¶    (2.2)
( ) ( ) ( ) ( )j j ij T
j j j j
TH P U H k u S
t x x x x
r r t¶ ¶ ¶ ¶ ¶- + = - +
¶ ¶ ¶ ¶ ¶   (2.3)
상태방정식 ( , )P Tr r= , 점성계수와 변형률의 함수로서 응력텐
서의 응력‐변형률 관계, 그리고, ( , )h h P T= 가 이들 방정식에 추
가된다. 난류유동은 와점성(eddy viscosity)이 추가되고 방정식은 
레이놀즈 평균 물리량에 대해 푼다. 방정식의 일반적인 형태는 동
일하다. 
- 11 -
  2-2 이산화방법
  CFX‐11[9]은 implicit pressure based 방법을 사용하며, 여기서 
사용되는 주요 독립변수들은 (P, ui, H)이다. 일반적으로, 범용 상
용코드는 위의 변수에 대해 해석을 수행하며, 이는 현장에서 일반
적으로 부딪히는 비압축성 유동의 해석이 용이하기 때문이다. 
Fig.3.1에서 실선으로 나타난 것은 일반적으로 알려져 있는 격자 
즉, cell 이다. 실선으로 나타낸 cell, 즉 element를 다시 나누어 
점선으로 표현된 sub‐element를 구성하며 제어체적은 음영으로 나
타낸 부분과 같이 node를 둘러싼 sub‐element 들로 구성되며 
hex, tetra, wedge, pyramid 등 모든 element 형태에 대해 동일
하게 적용된다. 모든 변수 값과 유체의 물성치는 이 노드에 저장된
다. 
  수치해석의 정확도는 노드 값으로 표현되는 적분점(IP)들에서의 
표면적분(fluxes) 값들의 정확도에 의해 결정된다. 계산을 통해 얻
어진 해는 격자 노드에 저장되지만, 방정식의 대류항, 확산항, 압력
구배항 등의 다양한 항들은 적분 점에서의 해나 해의 구배 값을 
필요로 하며 따라서, element 내부에서의 해의 변화를 계산하기 
위해 finite element shape function이 사용된다. 이러한 방식을 
FEM based FVM 혹은 element based FVM이라 한다. Fig.2.1과 
같이 제어 체적 면에서의 적분 점의 개수가 2차원인 경우 일반적
인 FVM의 4개에 비해 8개로 2배가 많은 것을 알 수 있다. 3D 육
면체 격자의 경우 6개에서 24개로, 사면체의 경우 4개에서 평균 
60개로 적분 점이 많아지므로 비교적 성긴 격자에 대해서도 해의 
정확도가 뛰어난 장점이 있다. 
  식(2.1), (2.2), (2.3)의 방정식들을 제어체적에 걸쳐 적분함으로
써 질량, 운동량, 그리고 에너지 방정식에 대한 이산화 적분 식은 
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각각 식(2.4), 식(2.5), 식(2.6)과 같다. 
0
( ) ( ) 0j j ip
ip
V u n
t
r rr r- + D =
D å (2.4)
0
( ) ( ) ( ) ( ( ) )ji i iip i ip i ip eff j ip ui
ip ip ip j i
uU U uV m u P n n S V
t x x
r m
¶- ¶
+ = D + + D +
D ¶ ¶å å å (2.5)
0 0( / ) ( / )( ) ( )ip ip eff j ip
ip ip j
H P H P TV m H k n S V
t x f
r rr - - - ¶+ = D +
D ¶å å (2.6)
  여기서, ( )j ipnD 는 적분 점 위치에서 국부 표면 벡터이다. 그리고 
제한체적의 적분 점 표면을 통과하는 ipm 는 질량유동이다. 모든 
방정식들은 시간간격의 제한을 피하기 위하여 implicit하게 다루어
지며, 비정상 항에는 1차와 2차 backward Euler 방정식이 사용된
다. 확산 항은 element shape function의 미분형태로 각 적분 점
의 위치에서 구배계수를 계산함으로써 결정된다. 대류 항은 
Upwind, Quick 등 몇몇 기법에 의해 평가될 수 있으나, 기본 설정
된 기법인 high‐resolution 기법을 사용한다. High‐resolution 기법
은 대류 항에 대한 2차 정확도의 upwind biased approach에 기
초한 기법이며 Barth와 Jesperson에 의해 기술된 방법과 유사하
고, 식(2.7)과 같다.
( )ip P ip iprf f b f= + Ñ D
uuv
(2.7)
  식(2.8)과 같이 divergence 형태에서 모든 항들에 대해 질량 
divergence 항은 표면적분의 형태로 변환된다. 
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, ,ip ip j ip j ipm u nr= D (2.8)
  밀도는 다른 대류 항처럼 표준 high resolution 스킴을 적용하여 
계산되고, 식(2.9)과 같다.
( )ip P ip iprr r b r= + Ñ D
uuv
(2.9)
  이 upwind biased 평가는 운동량과 에너지 방정식의 다른 대류
량과 마찬가지로 유동이 상당히 압축성이어도 안정적이며, 2차의 
정확도를 가진다. 
  Implicit 방법에서 중요한 것은 ρu의 선형화이다. 먼저 ρu는 
Newton ‐ Raphson 선형화에 의해 확정되어 식(2.10)과 같다.
0 0 0 0( ) n nu u u ur r r r» + -                 (2.10)
  여기서 위첨자 n은 새로운 값 (implicit)을 의미하고 0은 예전 
(지연된 값) 시간레벨이다. 이러한 선형화는 전 영역에 걸친 마하
수의 신뢰성 있는 수렴을 보장한다. 
  마지막으로, 식(2.11)과 같이 밀도에 대한 상태방정식은 압력의 
항으로 구성된 
nr 의 implicit 표현을 얻기 위하여 차분되며 앞
서 제공된 상태방정식에서 미분항 P¶ 을 계산한다. 
0 0( )n nP P
P
rr r ¶= + -
¶ (2.11)
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Fig.2.1 Mesh arrangement and terminology for dual mesh
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제 3 장 파력발전 모델 수치해석을 위한 기본해석
  3-1 CFD에 의한 2D 횡류수차 수치해석
  본 연구에서는 파력발전 3차원 횡류수차 수치해석[9]에 앞서 초기 
연구의 일환으로 파랑에너지의 위치에너지와 운동에너지를 이용하여 
전기로 변환하는 새로운 방식의 파력발전용 횡류터빈인 케이슨 내장
형 직접구동터빈을 개발하기 위하여 Fukutomi 등[10]이 제안한 횡류터
빈의 기본형상에 성능과 내부유동에 대하여 CFD해석을 이용하여 검
토하였다. 
   3-1-1 형상모델링 및 계산격자
  계산 격자를 생성하기 위해 초기 모델링 작업은 3차원 캐드 모델링 
툴인 Unigraphics NX3을 사용하였다. 수치해석 대상으로 사용된 로
터의 직경을 315mm, 노즐 입구와 출구 높이를 171mm로 설정하였
다. 로터 블레이드는 26매로 수치해석 하였다. 그 형상은 Fig. 3.1과 
같이 나타내었다. 
  해석을 하는데 있어서 결과의 정확도를 좌우하는 부분 중 하나가 
계산격자이며, 우수한 품질의 격자를 생성하기는 쉽지가 않다. 본 연
구에서는 격자를 생성하는 과정에서 복잡한 형상에 대하여 상당히 우
수한 3차원 격자를 생성할 수 있는 ICEM CFD 10.0의 Haxa 모듈을 
이용하였다. 해석결과의  정확도를 고려하여 블레이드 주위의 격자를 
집중 배치하였다. 해석에 사용된 전체 도메인의 격자수는 2.4×106노
드이며, Fig. 4.2에 생성된 격자를 나타내었다.
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(a) Turbine
(b) Casing
Fig. 3.1 Basic calculation model design for the direct drive 
turbine 
- 17 -
nodes : 55216×26≒1430000
(a) Turbine
               
    nodes :369750           nodes :18560      nodes:152076
        ×2≒740000              ×2≒40000         
(b) Casing
Fig. 3.2 Meshing details of the direct drive turbine
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   3-1-2 경계조건 및 계산조건
  계산영역 내 입구경계조건은 균일 유입조건을 주었으며, 원통형 좌
표계로 정의된다. 출구경계조건은 유체가 전체 계산영역의 경계면을 
빠져나가는 것으로 정의되며, 초기조건에서 동일 압력조건을 부여하였
다. 터빈에는 no-slip 조건 및 회전 조건을 부여하였으며, 본 연구에
서는 효율적인 계산을 위하여 유로의 폭이 대칭이란 가정 하에 한쪽 
벽면에 symmetric으로 구성하였다. 난류모델은 정상상태의 익형주위
의 유동장 해석에서 가장 우수한  SST모델(Shear Street Transport 
이하 SST모델)을 사용하여 계산을 수행하였다. 경계조건의 형상은 
Fig. 3.3에 나타낸 바와 같이 유입 측(inflow), 유출측(outflow), 유로
측벽면(wall) 그리고 내부유로 대칭면(SYM)으로 구성하였다.
  직접구동터빈의 기본형상에 대하여 성능과 내부유동의 다양한 특성
을 알아보기 위하여 유량별 해석을 실행, 최적의 유량을 통하여 터빈
의 회전속도에 따른 계산을 실시하였으며, 또한 유량, 회전속도의 최
적 성능에서의 압력에 따른 계산을 수행하였다. 각각 Table. 3.1, 
Table. 3.2, Table. 3.3과 같이 계산조건을 구성하였다.
Fig. 3.3 Boundary conditions of the cross flow turbine
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Table. 3.1 Various flow rate conditions for calculation
Table. 3.2  Various turbine rpm for calculation
Table. 3.3 Various head pressure for calculation
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   3-1-3 결과 및 고찰
  
  Fig. 3.4, Fig. 3.5, Fig. 3.6은 횡류터빈의 유속을 상세하게 검토하
기 위하여 각 Case의 조건별 최고효율점, 조건별 최하, 최고의 유속을 
보이고 있다. 터빈 케이싱내부의 터빈 내측에 큰 와가 발생함을 알 수 
있으며, 유량이 변화함에 따라 터빈 내부에서 발생하는 와의 형상과 
위치가 변화함을 확인하였다. 따라서 유량에 따라 변화하는 터빈 내측
의 와의 거동이 터빈의 성능에 영향을 크게 미칠 것으로 판단된다. 회전수가 
증가함에 따라 와의 범위가 증가하여 재순환영역이 확산됨을 확인할 수 있
다. 이것은 2단 입구 유입시 많은 영향을 주어 수차의 성능에 많은 영향을 
미치고 있다. 압력의 변화에서는 0.5m에서 2.0까지 수치해석을 하였으나 속
도에서는 큰 영향을 받지 않는다는 것을 확인 할 수 있다. 
  Fig. 3.7, Fig. 3.8, Fig. 3.9는 각 조건별 유선을 나타내고 있다. 
Case의 조건별 최고 효율 점, 조건별 최하, 최고의 유선은 터빈의 1
단 입구에서부터 2단 출구까지 블레이드별 유출・입에 따른 속도별 
내부 유동을 고찰할 수 있다. 횡류터빈은 Fig. 3.10에서 보이는 바와 
같이 노즐의 출구를 지나서 러너블레이드의 유로를 통하여 흐름이 유
입하게 된다. 이 영역을 Stage 1이라고 하고, 터빈의 Stage 1과 러너 
내부의 축을 통과하여 다시 러너 블레이드 유로로 흐름이 유입되는 
영역을 Stage 2라고 한다. 또한, 흐름이 왕복류의 경우 터빈의 유입구
와 유출구가 바뀔 경우에는 Stage 1과 2의 위치도 서로 바뀌게 된다. 
이처럼 러너의 블레이드와 노즐의 상대적인 위치에 따라서 블레이드 
유로의 영역이 변화된다. 횡류터빈의 기본형상에 성능과 내부유동에 
대하여 블레이드의 위치에 따라서 발생되는 출력에 대하여 Fig. 11과 
같은 계산결과를 얻었다. 러너 블레이드의 상대적인 위치에 따라서 발
생되는 출력은 최고 효율 점에서의 전체 출력을 100%로 할 경우 러
너의 각 위치에서는 Stage 1에서 11.9%, Stage 2에서 76.4%, 
Region 1에서18.3% 그리고 Region 2에서 -6.6%의 출력을 각각 발
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생시키게 된다. 
  일반적으로 소수력용 횡류수차의 경우 출력의 약70%를 Stage 1에
서 얻고 나머지 약30%는 Stage2에서 얻게 된다. 그러나 본 연구에서 
적용한 횡류터빈의 경우 소수력용 수차와는 전혀 다른 결과를 보이고 
있다. 이러한 결과는 왕복류에 대하여 터빈이 동일한 방향으로 회전하
도록 터빈의 유로가 축대칭적인 구조로 되어 있기 때문으로 판단된다. 
즉, 일반적인 소수력용 수차의 경우 러너를 통과한 흐름은 수면으로 
자유낙하하거나 흡출관을 통하여 흘러나오게 되어 있지만, 본 연구에 
적용한 횡류터빈은 그 구조상 흐름이 러너를 통과하더라도 다시 노즐
을 통하여 흘러나가게 되어 있기 때문에 유입구와 유・출구 측의 대
칭적인 노즐형상에 의하여 러너 블레이드를 통과하는 흐름도 영향을 
받기 때문으로 판단된다. 한편, Region 2에서는 출력이 음의 값을 가
지게 되는데 이것은 이 영역에서 손실이 있음을 나타내는 것이며, 속
도벡터에서 보이는 바와 같이 와류의 재순환흐름과 밀접한 관련이 있
다. Fig. 3.12는 횡류터빈의 유량과 회전수 변화에 따른 성능곡선을 
보이고 있다. 회전수가 증가함에 따라서 출력 P와 터빈 유입구 및 유
출구 사이의 차압인 유효낙차 H는 비례적으로 증가함을 알 수 있다. 
그러나 효율은 거의 일정한 값을 나타낸다. 한편, 유량이 변화할 경우, 
유효낙차 H와 출력 P는 유량의 증가와 함께 크게 증가하는 것을 알 
수 있다. 그러나 효율은 회전수 변화의 경우와 마찬가지로 최고 효율 
점을 기준으로 크게 변화하지 않음을 알 수 있다. 이와 같은 결과는 
횡류터빈이 해수면 이하의 수중에 설치 될 경우 높은 출력을 얻기 위
해서는 터빈의 회전수와 유입유량을 증가시켜야 한다는 것을 암시하
고 있다. 그러나 횡류터빈은 구조상 높은 회전수를 설정 할 수 없기 
때문에 필요한 출력을 얻기 위해서는 유입유량을 충분히 받아들일 수 
있는 유입구의 형상 설계가 중요함을 의미한다. 
  일반적으로 횡류터빈의 경우 원리상 충동형 및 반동형 수차의 성능
을 나타낸다고 알려져 있다. 즉, 유입유량에 의해서 운동에너지와 유
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효낙차에 의한 압력에너지에 의해서 출력을 발생시키게 된다. 따라서 
수력터빈 내부의 압력변화와 러너 블레이드를 통과하는 흐름에 의한 
블레이드 표면에서의 압력분포에 대해서 검토할 필요가 있다. Fig. 
3.13은 Stage 1과2에서 각 블레이드 표면 압력분포를 나타내고 있으
며, 각 블레이드의 전연에서 후연까지의 표면 압력을 평균하여 유량변
화와 회전속도에 따라서 나타내었다. Stage 1에서는 유량변화와 회전
속도변화의 수치에 따라서 블레이드 표면 압력이 전체적으로 증가함
을 알 수 있다. 이러한 결과는 블레이드의 유속증가에 따른 운동에너
지의 증가가 그 원인으로 판단된다. 또한, 압력분포의 압력 면과 부압
면 사이의 전체면적은 터빈의 출력에 직접적인 영향을 미치게 되므로 
유량이 상대적으로 클 경우에 큰 출력을 나타내는 것을 알 수 있다. 
Stage 2에서도 Stage 1 에서와 마찬가지로 유량이 증가 할수록 압력 
면과 부압면사이의 면적이 비례하여 증가함을 알 수 있으며 회전속도
의 변화에서는 큰 변화를 보이지 이와 다르게 미세한 차이만을 보이
고 있음을 알 수 있다. Fig. 3.14는 일정한 유량(N/Nbep)과 회전속도
(Q/Qbep)에서 Stage 1과2의 러너 블레이드 유로 유입구에서 접선방향 
및 반경방향 속도비를 나타내고 있다. 그림에서 Vθ11의 아래첨자 11은 
Stage 1의 입구를 나타내고, 아래첨자 21은 Stage 2의 입구를 나타
낸다. 그리고 횡축의 θ1과θ2는 Stage 1과2의 러너 블레이드 유로 회
전방향 상대위치를 나타낸다. 유량의 변화에 대해서 러너 블레이드를 
통과하는 흐름은 반경방향 유속과 비례적으로 변화함을 확인할 수 있
다. 특히 Stage 2의 반경방향 속도 비는 유량과 회전속도에 따라 전
체 러너 블레이드 간 유로에서 큰 차이를 보이고 있다. 즉, 접선방향
의 속도가 증가함에 따라서 운동에너지가 증가하여 터빈을 통과하는 
흐름에 의한 출력이 증가하게 됨을 의미한다. 
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Fig. 3.4 Velocity characteristics at different flow rates
Fig. 3.5 Velocity characteristics at different turbine rpm
Fig. 3.6 Velocity characteristics at different head pressure
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Fig. 3.7 Streamline characteristics at different flow rates
Fig. 3.8 Streamline characteristics at different turbine rpm
Fig. 3.9 Streamline characteristics at different head pressure
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Fig. 3.10 Streamline characteristics at different head pressure]
Fig. 3.11 Output power analysis for Case
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(a)
(b)
Fig. 3.12 Performance characteristic curves of cross-flow 
turbine : by the (a) variation of  flow rate and (b) variation of 
rotational speed
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(a)
(b)
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(c)
(d)
Fig. 3.13 Averaged pressure distributions on the surface around the 
blade by inlet flow rates : at (a, b) Stage 1 and (c, d) Stage 2 
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(a)
(b)
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(c)
(d)
Fig. 3.14 Velocity distributions at the inlet of (a, b)Stage 1 and 
(c, d) Stage 2 with the variation 
- 31 -
   3-1-4 계산격자 및 난류모델의 의존성검토
  
  계산의 신뢰성을 높이기 위하여 y+(벽면으로부터의 무차원거리) 와 
난류모델 의존성에 대해서 검토하였다. 
  터빈내부의 격자 영역을 노즐과 러너부분으로 나누어서 각 영역에
서의 y+ 값을 변화시킴에 의해 그 조합으로부터 계산격자를 작성하여 
계산을 수행하였으며, 노즐과 러너 영역의 y+값에 따른 터빈의 성능은 
Fig. 3.15와 같다.
  전체 계산격자의 y+값을 1로 설정한 경우에 대하여 SST, BSL, k-
ω, k-ε 난류모델을 적용하여 계산을 수행하였으며 터빈의 성능은 Fig. 
3.16에 나타나 있다.
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Fig. 3.15 Dependence of non-dimensional distance y+  on the 
calculation results
Fig. 3.16 Dependence of turbulence model on calculation results
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  3-2 CFD에 의한 2D 파동수조 수치해석 방법
  파동수조의 수치해석은 새로운 방식인 파력발전용 횡류터빈인 케이
슨 내장형 횡류터빈을 개발하기에 앞서 파랑수조의 왕복운동[11, 12]을 
CFD해석을 통하여 구현하는 것이다. 
   3-2-1 형상모델링 및 계산격자
  
  왕복류에 대하여 러너가 동일한 방향으로 회전하도록 고안된 횡류
형 터빈의 수치해석을 하기 위해서는 파랑수조 내에서의 조파 판의 
이동에 따라 유속과 주기의 검증이 필요하다. 계산 격자를 생성하기 
위해 초기 모델링 작업은 3차원 캐드 모델링 툴인 Unigraphics NX3
을 사용하였다. 그 형상은 Fig. 17과 19에 나타나 있으며 Type A 에 
수치는 Table 3.4에 나타 내였다.
  격자의 구성은 다양한 유동장에 대하여 일반적으로 많이 사용되는 
난류모델의 한 종류인 k-ε모델에 적합하도록 구성하였다. Moving 
Mesh를 고려하여 격자를 형성하였으며 벽면과 조파 판 주위의 격자
를 집중적으로 생성함으로서 계산의 신뢰도를 높일 수 있도록 구성하
였다. 격자의 형상은 Fig. 19와 20에서 보이고 있다. Hexa 모듈을 이
용하여 구성된 격자는 Type A 는 약70만 노드, Type B는 80만 노
드로 각각 구성되어 있다.  
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Fig. 3.17 Basic calculation design for type A
Fig. 3.18 Basic calculation design for type B
Table 3.4 Composition of size 
Wave Tank Plate
L [m] 2.25 C [m] 0.02
W [m] 0.10 D [m] 0.06
H [m] 0.20 E [m] 0.02
A [m] 0.50 T [m] 0.01
B [m] 1.49
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Fig. 3.19 Meshing details for type A
Fig. 3.20 Meshing details for type B
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   3-2-2 경계조건 및 계산조건
  본 연구에서 수치해석에 사용된 경계조건은 Fig. 21과 Fig. 22에 
각각 나타나 있다. 수조의 상부는 대기방출조건을 사용하였으며 중력
조건(g=9.80665m/s)이 적용된물(25° 〫C)과 공기(25°〫C)의 이 상류로 구
성되어 있다. 2가지 방식의 파랑수조(type A 수조내부 설치된 조파 
판의 왕복운동을 통하여 조파를 하는 방식, type B 끝단의 한쪽 벽면
의 왕복운동을 통하여 조파하는 방식)를 수치해석 하였다. 계산은 유
체의 기본방정식인 Navier -Stokes 방정식을 수치적으로 해석하는 
상용코드인 ANSYS CFX Ver. 11.01이 사용 되었다. 파동수조의 유
동에 관하여 국내·외의 많은 연구결과에서는 반사파의 영향을 최소화 
한다. 그러나 본 연구는 고정형 케이슨 내장형의 형상에 준하여 파력
발생장치내의 후방가이드 노즐을 통한 유수실의 형상으로 막혀있는 
형태이다. 따라서 파동수조의 끝부분은 벽면조건을 구성[11, 12, 13]하여 
수조 끝단부분의 영향을 고려하고자 한다.  
  Type A의 경우 Table 3.5와 같이 0.100m, 0.125m, 0.150m의 수
위와 0.5초의 주기, Type B는 0.70m의 수위에 2초의 주기로 해석을 
진행하였다.  총계산시간은 파동수조내의 정상파의 구현[14]에 앞서 안
정화된 파고를 위하여 Type A 는 20초, Type B 는 60초의 비정상
계산을 실행하였다. 
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Fig. 3.21 Boundary condition for type A
Fig. 3.22 Boundary condition for type B
Table 3.5 Calculation case of Type A
수위
0.100m CASE 1
0.125m CASE 2
0.150m CASE 3
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   3-2-3 결과 및 고찰
  Type A를 통하여 Case 1, 2와 3에서 수치 해석된 수위에 따른 유
동해석의 분석지점을 Fig. 3.23과 같이 나타내었다. Fig. 3.23에서 
P1(0.07m), P2(0.10m), P3(0.13m)의 지점에서 해석결과를 분석하였
다. 각각의 해석지점의 속도는 Case1의 수위의 중간 부분인 0.05m의 
유속 결과를 분석하고자 한다. 
  Fig. 3.24는 PI, P2, P3지점의 주 흐름방향 유속에 따른 시계열 데이
터와 Fig. 3.25의 PI, P2, P3지점의 상하방향의 변동으로 인한 파고의 
시계열 데이터를 나타내고 있다. 각각10초의 계산결과는 30초의 계산
결과 중 Fig. 3.24의 속도 그래프와 Fig. 3.25 파고 그래프에서 알 수 
있듯이 5초 이후의 유속과 파고에 따른 안정성이 확보되어 10초간의 
계산결과를 분석하였다. 이것은 정상파로 수행되는 비정상계산에서의 
계산시간 절약을 위하여 계산의 수렴정도를 판단함에 있어서 중요한 
지표로 여겨진다. 
  Fig. 3.24의 속도벡터에서 파력발생장치의 기초연구방안으로 연구된 
수치계산에서 Type 1과 2의 파동수조 유동해석[15, 16]에 대하여 상용
프로그램을 이용하여 파랑수조내의 가동플레이트를 이용한 왕동운동
의 기초 해석 방안이 구현되었다. 눈여겨 볼 것은 각각의 속도벡터의 
차이 그리고 플레이트와 거리에 따른 속도벡터의 분포이다. 특히 (a), 
(b)와 (c)의 차이다. P3의 지점에서 Case 3의 속도 벡터의 크기가 P2
의 크기보다 높게 나타난다는 점이다.  
  Fig. 3.25는 Case1~Case3 에서 P1~P3까지의 파고분포를 나타내고 
있다. 각각의 포인트에 따라 많은 변화가 보인다. (a)의 경우는 P1~P3
까지 현저한 차이를 나타낸다. P2는 P1보다 파고의 최대 값 최하 값의 
차이가 낮은 반면 P3의 경우 P1과 파고의 최대값과 최하값의 차이는 
거의 동일하며 파장이 현저히 짧게 나타남을 보인다. 반면 (b), (c)의 
경우 P1~P3의 지점으로 이를 때 파고와 파장의 크기가 점차 감소함을 
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볼 수 있다. 또한 (a)~(c)로 갈수록 수위가 다름에도 불구하고 패턴자
체가 유사한 형태를 가지게 된다. 이는 위의 벡터와 같은 영향으로 벽
면에 부딪히는 파의 중첩의 영향으로 나타남을 알 수 있다. 
  Fig. 3.26의 속도 벡터는 Case 3의 10초 경과후의 속도벡터이다. 
플레이트에서 발생한 파는 후면의 벽면에 파가 직접적으로 부딪치면
서 파고의 높이가 감소하는 직접적인 원인이 됨을 알 수 있다. Fig. 
3.27의 압력분포는 Case 3의 10초 경과후의 압력분포이다. 수위에 
따른 압력의 분포와 플레이트 하부의 압력분포를 현저하게 구분하고 
있다.
  Fig. 3.28과 Fig. 3.29는 수치해석의 보다 자세한 분석 및 가시화를 
위하여 Fig. 3.28은 2차원 평면과 3차원에서의 물과 공기의 자유표면
을 Fig. 3.29는  0~0.3m/s 내의 속도분포를 3차원적으로 나타내고 
있다. 각각의 시계열 동영상은 첨부CD (동영상1과 2)에 수록되어 있
다.
  Fig. 3.30은 Type 2의 파동수조 전체와 벽면주위의 속도 분포에 
대하여 나타내고 있으며  Fig. 3.31은 물과 공기의 자유표면과 파동수
조의 주 속도인 조파 판 방향의 속도의 분포를 사진으로 나타 내였다.  
Fig. 3.30에서 알 수 있듯이 유속은 상층부로 갈수록 높은 속도를 보
인다. 또한 속도벡터의 주 흐름은 수면부에서 아래방향을 향하여 흐름
을 알 수 있다. 이것은 고정식 파력발생장치의 전방가이드노즐을 설계
함에 있어 유속의 확보 방안을 예상할 수 있는 지표가 될 수 있다. 
Fig. 3.31은 -0.3~0.5m/s의 속도분포를 나타 내였다. 이것은 좌표계
상 조파 판의 왕복운동방향인 x축의 시계열 데이터 중 일부분이며 +
상은 +x축의 속도 -상은 -x축의 속도로 구성되어있다. Fig. 3.30과 
Fig. 3.31 또한 시계열에 따른 동영상을 CD(동영상3, 4번)에 첨부하
였다. 
  Type 1과 Type2의 연구에서는 상용프로그램을 이용하여 파동수조
내의 가동플레이트를 이용한 왕복운동을 CFD수치계산을 통하여 구현
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하였다. 이를 통하여 비정상계산에 따른 속도분포, 파고, 시계열 데이
터를 확보함으로서 수치상의 변화를 알 수 있었다. 또한,  수위변화에 
따른 파고의 최댓값과 최하 값을 시간변화에 따라  계측 할 수 있었
으며 가동플레이트와의 거리상의 파고의 변화 또한 계측 할 수 있었
다.
  
Fig. 3.23 Analysis point in the wave tank
(a) P1 point
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(b) P2 point
(c) P3 Point
Fig. 3.24 Velocity vector for 10 seconds each case 
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(a) P1 point
(b) P2 point
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 (c) P3 point
Fig. 3.25 Wave hight for 10 seconds in each case 
Fig. 3.26 Velocity vector of Case 3
Fig. 3.27 Pressure of Case 3
- 44 -
Fig. 3.28 Volume of fraction of Case 3 in Type A 
(See animation 1)
Fig. 3.29 Velocity distribution of Type A (See animation 2)
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Fig. 3.30 Velocity vector of Type B (See animation 3)
Fig. 3.31 Volume of fraction and x axis velocity distribution of 
Type B respectively (See animation 4)
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 제 4 장 수리모형실험과 CFD 수치해석 비교
  본 연구에서는 케이슨 내장형 파력발전시스템의 개발을 위한 
연구의 일환으로  축소 수리모형실험의 동일 조건인 파고 
0.2m, 주기 2초, 수위 0.75m 으로 CFD수치해석을 통하여 기
본형상에 성능과 내부유동에 대하여 검토하였다. 또한 CFD의 
검증을 통하여 향후 가이드노즐의 변화 [17]를 통한 효율의 향상
과 최적화 모델의 실측치의 성능의 검토에 적용하고자 한다. 
본 연구는 선연구로 수행된 2D 횡류수차 수치해석과 파동수조 
수치해석을 바탕으로 해석이 수행되었다.
  4-1 형상모델링 및 계산격자
  계산 격자를 생성하기 위해 초기 모델링 작업은 3차원 캐드 
모델링 툴인 Unigraphics NX3을 사용하였다. 파동수조는 폭 
1.0m, 높이 1.0m, 길이 35m의 2차원수조이다. 그러나 해석에 
사용될 모델링의 높이는 대기방출조건을 고려하기 위하여 2m
로 구성되었다. 수조의 바닥에는 현지의 해저대표경사를 고려
하여 1:100의 일정경사로 구성되어 있으며, 조파 판 전면에서 
모형수심이 시작되는 곳까지 수평 8m 이상의 일정수심 구간이 
구성되어 있다. Fig. 4.1에 파동수조의 평면도와 측면도를 구
성하고 있으며, 파력발생장치의 형상을 나타내고 있다. 전방가
이드 노즐부분은 높이 0.6m에 폭은 대칭적으로 7°로 형성되었
다. 7°의 각도는 전방가이드 노즐부분 각도변환 계산에 의하여 
결정된 각도 조건으로 선정되었다. 전 ․후방 노즐은 대칭의 구조
를 가진다.
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  Fig. 4.2는 실험에 사용된 파동수조(a)와 해석에 사용될 파
동수조 유체영역부분의 모델링(b)을 구성하고 있다. 실제 파력
발생장치의 설치위치는 35m의 수조의 15m 지점으로 구성되
어있다. Fig. 4.3은 실험에 사용된 파력발생장치(a)와 해석에 
사용될 파력발생장치 유체영역부분의 모델링(b)을 구성하고 있
다. 
  해석을 하는데 있어서 결과의 정확도를 좌우하는 부분 중 하
나가 계산격자이며, 우수한 품질의 격자를 생성하기는 쉽지가 
않다. 본 연구에서는 격자를 생성하는 과정에서 복잡한 형상에 
대하여 상당히 우수한 3차원 격자를 생성할 수 있는 ICEM 
CFD 10.0의 Hexa 모듈을 이용하였다. 해석결과의  정확도를 
고려하여 조파판과 파력발생 장치 주위의 격자를 집중 배치하
였다. 해석에 사용된 전체 도메인의 격자수는 약71만 노드이
며, Fig. 4.4에 생성된 격자를 나타 내였다. 또한 다양한 유동
장에 대하여 일반적으로 많이 사용되는 난류모델의 한 종류인 
k-ε모델에 적합하도록 구성하였다.
  Fig. 4.5는 실험의 구성에 관한 이해를 돕기 위하여 조파실
험 상태의 조파 판의 형상을 나타내고 있다. 실제 실험장치의 
구동에 대한  자세한 사항은 실험을 전반적인 영상을 포함한 
CD(동영상 5번)에 첨부하였다. 
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Fig. 4.1 Schematic of the direct drive turbine modelling and 
wave tank respectively 
- 49 -
(a)
(b)
Fig. 4.2 Experimental setup of the wave tank (a) and CFD 
modelling of the wave tank (b)
  
              (a)                                   (b)
Fig. 4.3 Experimental setup of direct drive turbine chamber and 
CFD modelling of direct drive turbine chamber (b)
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(a)
(b)
Fig. 4.4 Mesh geometry of the wave power generation system
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Fig.4.5 Experimental setup of the wave generator
(See animation 5)
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  4-2 경계조건 및 계산조건
  실제의 수리현상과 수치해석상이 완전히 동일하기는 실질적으로 불
가능하다. 일반적으로 수리현상에서 하나 혹은 몇 개의 성분력이 작용
하지 않거나 혹은 무시할 정도로 작은 경우가 대부분이며 지배적인 
힘만을 고려하는 것이 일반적이다. 그러나 본 연구에서는 계산의 신뢰
성을 최대한 높이기 위하여 실제 수리현상의 대부분의 물리적 성질을 
고려하고자 한다.
  초기조건으로 전체에 대기압의 조건을 부여하였으며, 전체적으로 중
력조건을 고려하였다. Fig. 4.6은 전체적인 경계조건에 대하여 나태내
고 있다. 상부는 대기방출 조건을 사용하였으며, 0.75m의 부분에 물
과 공기의 자유표면을 가진다. 실험과 동일조건으로 뒷부분의 조파 판
이 앞뒤로 주기에 따라 운동함으로서 조파를 발생시키는 무빙조건을 
부여하였으며, 물과 공기의 온도는 실험과 동일은 7°C의 조건을 여하
였다. 또한 7°C 의물의 표면장력을 고려하였다.
  계산은 2초의 주기와 0.2m의 파고로 계산되었다. CPU(Core2 
Quad 6600: Node=28), Memory(7×4GB)의 컴퓨터를 이용하여 96
시간동안 비정상계산을 수행하였다. 
  그리고 본 연구에서는 실험과 CFD비교 수치계산인 Test1과 전방가
이드 노즐부분의 각도변화[16], [17]에 연구인 Test2도 수행하였다. 
Test1의 실험에서는 직경 D=0.26m의 러너가 장착되어 있으나 CFD
계산에서는 러너를 제외하였다. Test2 에서도 러너를 제외시키고 수
조와 터빈 노즐만 포함한 형상에 대하여 계산을 수행하였다. Fig. 4.7
은 각각 (a)에 평면도 (b)에 정면도를 나타내고 있으며, Table 4.1에
서는 Test1, Test2의 계산 조건에 대하여 나타내었다.
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Fig.4.6 Boundary condition of wave generator in CFD
(a)
(b)
        
         Case1         Case2         Case3         Case4
Fig.4.7 Plane view of Calculation domain for wave tank and 
turbine model
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Table 4.1 Calculation case of Test A and Test B
Test A W θ Turbine
CFD 1m 7° With out runner
Experiment 1m 7° With runner
Test B W θ Turbine
Case 1 2m  0° With out runner
Case 2 2m 15° With out runner
Case 3 2m 30° With out runner
Case 4 2m 45° With out runner
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  4-3 결과 및 고찰
  
  파랑과 터빈에 관한 해석결과중 하나인Test1에서 실험에서 수행된 
2개의 파고 결과와 전․후방 가이드노즐의 압력결과를 CFD와 비교해 
보고자한다.  Fig. 4.8에서는 실험과 동일한 지점의 파고와 압력의결
과의 위치를 나타내고 있다. Point 1, Point 2에서는 각각 파고의 측
정지점을 Point 3, Point 4에서는 압력의 측점지점을 나타내었다.
  그 결과를 각각 Fig. 4.9, Fig. 4.10, Fig. 4.11, Fig. 4.12와 같이 
나타내었다. 파고와 압력의 분석에 있어서는 30초의 계산이 수행된 
후 안정된 10초간의 데이터(5주기, 실험은 초당50개, CFD는 초당100
개)의 결과를 나타내고 있다. 파고의 결과에서는 약 5%의 오차 압력
에 있어서는 3%의 오차를 보인다. 전반적인 패턴은 거의 동일하며 약
간의 오차를 보이는 것은 러너가 포함되지 않은 영향에 의한 결과로 
보이며 향후 러너 포함시 보다 정확한 결과를 나타낼 것으로 예상된
다. 그리고 실험과 CFD의 성능 분석에 있어서 수동력을 통하여 비교 
분석하고자 한다. Fig. 13에 서와 같이 Point 1의 입구압력, Point 2
의 출구압력과 Point 3의 후방가이드 노즐부의 수위변화를 통하여 성
능 특성을 분석하였다. 각각 Point1과 Point2의 정압의 차로 계산된 
평균차압수두 ,  후방 가이드 노즐의 면적 A와 상하방향 평균유속 
로 계산된 평균유속 (), 그리고 와  에 의해 계산
된 수동력 의 그래프를 Fig. 14와 같이 나타내었다. 실험과 CFD의 
비교로 평균수동력 의 경우 실험은 20.77W, CFD는 19.19W 로 출력
의 처리를 보이고 있으며, 이러한 결과는 계산조건에서 러너가 포함되
지 않은 영향에 의해 출력에서 차이를 나타낸다고 판단된다. Test2의 
전방가이드 노즐 각도변화 계산에서도 Test1과 같이  성능 분석을 위
하여  Fig.4.13의 Point 1의 입구압력, Point 2의 출구압력과 Point 3
의 후방가이드 노즐부의 수위변화를 통하여 수동력을 통하여 성능 특
성을 분석하였다. Fig.4.15는 Test2의 전방가이드 노즐 각도변화 계
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산의 Case1 ~ Case4 각각의 수두차, 유량, 수동력의 결과를 나타내
고 있다. 
  Case 2(각도15˚)의 경우 Case 4(각도45˚)경우보다 4.62W(Case 2 
: 26.56W, Case 4: 21.94W) 높다. 이것은 초당 평균 수동력이며, 본 
형상의 경우 전방가이드 노즐은 15˚ 내외의 각도에서 최댓값을 가지
게 된다. 전방가이드 노즐 각도변화를 통하여 15˚에서 다른 케이스 보
다 최고 4.62W 향상됨으로서 본 형상에서는 15˚전후의 전방가이드 
노즐각도가 최적 설계값 임을 알 수 있었다. 
  Test1의 실험과 CFD의 비교 분석으로 파력발생장치의 흐름의 가시
와를 위하여 실험에서 수행된 PIV(Particle Image Velocimetry)와 
CFD의 시계열 속도벡터의 비교를 하였다. Fig. 4.15 실험에서 수행된 
PIV와 CFD의 2초간의 비교 분석된 결과로 0.4초 간격의 실험과 
CFD의 속도벡터를 나타내고 있다. 여기서 주요 포인트는 왕복 운동하
는 파랑을 통하여 매 시간간격마다 발생되는 주 흐름과 와의 위치이
다. 실험에서 수행된 PIV와 CFD는 동일한 패턴의 흐름을 통하여 흐
름을 알 수 있다. 이것은 차후 터빈을 포함한 수치해석 수행과 실 해
역 크기의 터빈 계산 시 그 흐름을 예측하는데 많은 도움을 줄 것으
로 판단된다. 또한 CFD를 통하여 벡터 분포를 예측 가능하다 판단되
므로 차후 각기 다른 실 해역 조건의 수치해석을 통하여 노즐의 각도 
또는 터빈의 각도를 변경함으로서 성능의 향상에 많은 역할을 할 것
으로 예상된다. 위의 PIV와 CFD의 가시화를 위하여 비교분석 시계열
에 따른 동영상을 첨부CD(동영상6, 7-1, 7-2)에 첨부하였다. 또한 
Fig. 4.16과, Fig. 4.17 전자는 수조와 유수실부 전체의 속도벡터, 후
자는 주 흐름방향인 x방향 속도벡터 시계열 데이터의 일부분의 사진
이다. Fig. 4.16, Fig. 4.17은 첨부CD(동영상13, 14)에 시계열 영상을 
첨부하였다. 
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Fig.4.8 Performance analysis locations in the wave power 
generation system
Fig.4.9 Wave characteristics at point 1 
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Fig.4.10 Wave characteristics at point 2
Fig.4.11 Wave characteristics at point 3 
- 59 -
Fig.4.12 Wave characteristics at point 4
Fig.4.13 Analysis point and operating mechanism of a  direct 
drive turbine model for wave power converter
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Fig.4.14 Comparison of the experimental and CFD results.
Fig.4.15 Comparison by front guide nozzle angle.
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(a) 0s
  
(b) 0.4s
    
(c) 0.8s
- 62 -
 
(d) 1.2s
  
(e) 1.6s
Fig.4.15 Comparison of the PIV and CFD analysis of vectors at 
0.4 second intervals . (See animation 6, 7)
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Fig.4.16 Volume of fraction and velocity vector in wave power 
generation. (See animation 8)
Fig.4.17 Volume of fraction and x axis velocity distribution in 
wave power generation. (See animation 9) 
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제 5 장 Savonius터빈을 이용한 파력발전 CFD 수치해석
  본 연구에서는 사보니우스형 터빈을 이용한 파력발전시스템[18, 19]의 
실 해역 설치를 위한 연구[20](제주도 동방파제 유수실형 파력발전시스
템: 관동대학교, 한국해양대학교, 대림산업)의 일환으로 파력발전을 위
한 주요조건인 회전 터빈의 원활한 회전 성능과 발전효율을 검토하기 
위해 수치해석을 수행하였다. 그리고 터빈의 크기와 위치를 결정하기 
3가지 해석이 수행되었다. 또한 연구는 선연구로 수행된 2D 횡류수차 
수치해석과 파동수조 수치해석을 바탕으로 해석이 수행되었다.
   Fig. 5.1과 같이 제주외항은 1,425m의 서방파제와 390m의 동방
파제가 외곽시설로 외부로부터의 파랑을 차단해주고 있다. 동방파제 
390m 중 두부구간 이후에 46.5m 구간에 커튼월형식의 방파제를 응
용한 유수실형 파력발전시설을 설치할 예정이다.
  
Fig. 5.1 The plan view of Jeju Islands outer port
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  5-1 형상모델링 및 계산격자
  
  본 연구에서는 Fig. 5.2는 파력발생장치의 횡단면도 및 작동원리를 
나타낸다. 파랑의 왕복운동을 통하여 유․출입이 이루어지며 유수실부
분이 탱크의 역할을 하면서 수위가 상하로 움직이므로, 터빈은 단일방
향 회전을 하게 된다.  파력발생장치는 Fig. 5.3조감도와 Fig. 5.4의 
정면도와  같다. 수치해석은 두개의 그림과 같이 제주도 외항 동방파
제의 실제 파력발전시설과 동일하게 모델링하였다. 해석은 실제 설치
와 실험을 하기 위한 방안으로 터빈의 크기와 위치를 선정하기 위하
여 현제 2가지 경우가 수행되었다. Case1 유수실부 내의 흐름과 터빈
의 위치를 선정하기 위하여  Fig 5.5의 (a)와 같이 수조의 길이 
100m, 높이 30m, 폭 31.5m과 같이 터빈을 제외한 파랑수조와 유수
실의 계산이 수행되었다.  Case2의 계산은 Case1 계산에서 1차적으
로 선정된 터빈의 위치에서 와 중심 방향으로 이동하였으며 터빈의 
지름을 3m로 계산을 수행하였다. 또한 차후 2차원수조 축소모델 실험
과의 비교 분석을 위하여 유수실의 폭과 동일한 3.15m로 계산을 수행
하였다. 그리고 Case1에서 선정된 터빈의 위치와 Case2에서 검토된 
성능을 바탕으로 성능 향상을 위하여 Case3과 같이 블레이드의 수를 
5깃으로 늘리고 블레이드의 각도를 45도로 변형하였다. Case2와 
Case3의 블레이드 형상을 Fig. 5.6과 같이 나타내었다.
  계산 격자를 생성하기 위해 초기 모델링 작업은 3차원 캐드 모델링 
툴인 Unigraphics NX3을 사용하였다.
  본 연구에서는 격자를 생성하는 과정에서 복잡한 형상에 대하여 상
당히 우수한 3차원 격자를 생성할 수 있는 ICEM CFD 11.1의 Haxa 
모듈을 이용하였다. 해석결과의 정확도를 고려하여 조파판과 파력발생 
장치 주위의 격자를 집중 생성하였다. 또한 다양한 유동장에 대하여 
일반적으로 많이 사용되는 난류모델의 한 종류인 k-ε모델에 적합하도
록 구성하였다. 
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  해석에 사용된 전체 도메인의 격자수 Case1의 경우 Fig. 5.7의 (a)
와 같이 구성되었으며 터빈이 위치할 부분을 고려하여 원통형을 형성
하여 Interface 조건을 주었다 . 격자수는 파랑수조 1.8×106노드, 유
수실의 부분은 5.2×105노드, 터빈이 위치할 원통형은 8.8×105으로 
총 노드는 3.1×106노드의 격자로 구성되어 있다. 그리고 Case2는 파
동수조부 6.4×105노드, 유수실부 5.2×105노드, 터빈부 8.8×105노드
의 격자로 총 격자는 2.0×106노드의 격자를 형성하여 수치해석 하였
다. 또한, Case3는 파동수조부와 유수실부는 Case2와 동일한 격자를 
사용하였으며, 터빈부는 1.5×106의 격자로 구성되었다.
Fig. 5.2 2D modelling of driving principle of the savonius rotor
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Fig. 5.3  The diagram of curtain wall type breakwater which includes 
wave energy converting system (bird's-eye-view).
Fig. 5.4  The diagram of curtain wall type breakwater which includes 
wave energy converting system (side-view).
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(a) Case 1
(b) Case 2
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(c) Case 3
Fig. 5.5 Three modelling cases for wave power generation system
Fig. 5.6 Savonius rotor blade model for the 2 CFD case.
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(a) Case 1
(b) Case 2
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(c) Case 3
Fig. 5.7 Meshing for the three case wave power generation system
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  5-2 경계조건 및 계산조건
  
  본 연구에서는 Case1, Case2와 Case3은 러너의 유·무 이외에 모
두 동일한 조건을 부여하였다. 실제의 수리현상과 수치해석 모델이 완
전히 동일하기는 실질적으로 불가능하다. 따라서 대표적 파랑조건인 
주기6.5초, 파고 1.5m 정상파로 해석되었다. 그리고 수위는 실 해역에
서 조사된 15m과 16.15m의 수위중 Case1은 15m의 수위를 Case2
와 Case3는 16.15m의 수위를 가진다. 초기조건으로 전체에 대기압의 
조건을 부여하였으며, 전체적으로 중력조건을 고려하였다. Fig. 5.8은 
전체적인 경계조건에 대하여 나태내고 있다. 상부는 대기방출 조건을 
사용하였으며, 각각 Case1은 15m, Case2, Case3은 16.15m의 부분
에 물과 공기의 자유표면을 가진다. 실험과 동일조건으로 뒷부분의 조
파판이 앞뒤로 주기에 따라 운동함으로서 조파를 발생시키는 무빙조
건을 부여하였으며, 물과 공기의 온도는 실험과 동일은 25°C의 조건
을 여하였다. 또한 25°C 의물의 표면장력을 고려하였다. 또한 Case2, 
Case3의 경우 성능을 미리 예상 할 수 없으므로 일정시간의 유체의 
흐름을 안정화한 계산을 수행 후 적정 회전수를 찾기 위하여  0rpm
부터 5rpm 간격으로 회전수를 증가시키며 계산을 진행하였다. 회전수
를 0rpm으로 설정 후 계산의 수렴성에 따라 회전수를 증가시키는 방
법을 통하여 계산시간을 1/5로 단축 의 효과를 가져 올 수  있었다.  
  각각의 계산은 CPU(Core2 Quad 6600: Node=48), Memory 
(12×4GB)의 컴퓨터를 이용하여 각 Case 별로 15일간 비정상계산을 
수행하였다. 계산은 유체의 기본방정식인 Navier -Stokes 방정식을 
수치적으로 해석하는 상용코드인 ANSYS CFX Ver. 11.01이 사용 되
었다.
- 73 -
Fig. 5.8 Boundary conditions for the CFD analysis (Case 1, 2 and 3)
- 74 -
5-3 결과 및 고찰
  본 연구에서 1차적으로 수행된 Case1의 시계열 에 따른 속도벡터
의 결과를 Fig. 5.8과 같이 나타내었다. 파력발생장치에서 성능에 가
장 중요한 영향을 미치는 요인은 유속과 유량이다. Case1에서는 터빈
의 위치를 선정하기 위하여 가장 유속이 빠른 지점과 유속의 중심부
를 찾는대 그 목적이 있다. Fig. 5.9은 0.8초간격의 속도벡터의 사진
이다. 속도벡터는 0m/s에서 3m/s까지 나타나 있으며 가장 주의하여 
볼 점은 Fig. 5.9(c, e, f)의 부분이다. 특히 Fig. 5.8(e)의 사진을 고
려해 볼 때 현제 중앙에 위치할 터빈의 위치가 +로 표시된 Center 
지역으로 이동함으로서 최적성능이 될 것으로 예상된다. 또한 현재의 
15m의 수위로 터빈을 포함한 계산을 할 경우 유수실내 에서는 5.9m
의 상하로 수위가 조절되게 된다. Fig. 5.9(h)에서 볼 수 있듯이 수위
가 최하점에 도달할 때 현재의 수위로는 터빈이 공기의 영역에 노출
될 것이다. 이것은 성능의 저하를 일으킬 것으로 판단되며 차후 터빈
의 설치 시 유수실의 수위를 현제보다 높게 조절해야 할 것이다. Fig. 
5.8의 가시화 위하여 첨부CD(동영상15)에 시계열 영상을 첨부하였다. 
  본 연구의 두 번째 수치해석으로 Case1에서 검증된 터빈의 중심부
와 유수실 내의 영향을 고려하여 Case2를 수치해석 하였다. Table 
5.1은 계산된 결과를 수치적으로 나타내고 있다. 주기 6.5s, 파고 
1.5m, 수위16.15m로 계산된 Case2는 2.72N․m의 평균토크와  
7.21kW의 출력의 성능이 나타난다. 전력생산량은 시간당으로 환산 시 
약26MW×h의 전력을 발생시킨다. 
 





sinh 

 

                             (5.1)
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 

                                                  (5.2)
  수식 5.1에 의하여 파랑에 의한 출력은 48.14kW 따라서 수식 5.2
에 의하여 터빈 효율은 현재 14.8%의 효율을 보인다. 
  그러나 Fig. 5.10의 시계열 토크 변화의 결과에서 알 수 있듯이 현
재의 토크는 일정부분 이하의 토크의 감소부분이 발생함으로 최적의 
형상이 아닌 것으로 판별된다. 그 원인은 Fig. 5.11의 그림을 통하여 
알 수 있다. Fig. 5.11은 각각(a) 토크 최고점에서의 사진, (b) 토크0 
점에서의 사진, (c) 토크 최하점에서의 사진을 나타내고 있다. 여기서 
주의할 점은 (b), 와(c)의 사진이다. (b)는 유수실 안으로 유입되는 유
량과 동시에 유수실 입구 상단 부분의 터빈이 장애물 역할을 함과 동
시에 유수실 밖으로 유출되는 유체와 서로 반대방향의 유체가 만나 
서로 상쇠작용을 일으켜 토크의 저하를 가져오는 것을 알 수 있다. 또
한(c)의 경우 유속이 로터 블레이드가 3개 인 관계로 블레이드 면에 
직접적으로 전달이 되지 않으므로 성능의 저하를 일으키는 것을 알 
수 있다. 그러므로 효율의 성능 향상을 위하여 Case3에서는 5개의 블
레이드로 개수를 증가하여 계산을 수행하였다. 그 결과 Case3는 
5.58N․m의 평균토크와  10.33kW의 출력의 성능이 나타난다. 또한 
Case2와 동일한 방법을 통하여 계산된 효율은 21.46%로 Case2의 
14.8%보다 약 7%증가하였다. Fig. 5.12은 물과 공기의 경계면을 나
타내고 있는 대표적 사진이며, Fig. 5.13는 Case2, Fig. 5.14는 
Case3의 대표적인 터빈의 속도벡터를 나타낸 사진이다. 각각 가시화
를 위하여 참부 동영상 CD(15, 16)에 동영상을 첨부하였다.  
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(a) 0s
(b) 0.8s
(c) 1.6s
(d) 2.4s
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Center
(e) 3.2s
(f) 4.0s
(g) 4.8s
(h) 5.6s
Fig. 5.9 Comparison of CFD analysis of vectors at 0.8 second intervals . 
(See animation 10)
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Table 5.1 Performance analysis of the savonius rotor
 
Period (s) 6.50
Wave Hight (m) 1.50
Water Level (m) 16.15
Revolutions per Minute(rpm) 20
Average Torque (N․m) 2.72
PTave. (kW) 7.21
PWave. (kW) 48.14
Turbine Efficiency(%) 14.80
(a) Case 2 Performance analysis for 3 blade savonius rotor
Period (s) 6.50
Wave Hight (m) 1.50
Water Level (m) 16.15
Revolutions per Minute(rpm) 15
Average Torque (N․m) 6.58
PTave. (kW) 10.33
PWave. (kW) 48.14
Turbine Efficiency(%) 21.46
(b) Case 3 Performance analysis for 5 blade savonius rotor
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(a) Case 2 Torque graph against time
(b) Case 3 Torque graph against time
Fig.5.10  Savonius rotor torque rate for 15 seconds 
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(a) Highest vector torque of the savonius rotor  
(b) Zero vector torque of the savonius rotor
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(c) Lowest vector torque of the savonius rotor
Fig. 5.11 Vector torques of savonius rotor at respective points
(See animation 11)
Fig. 5.12 Volume of fraction and vector velocity distribution respectively  
(See animation 12)
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Fig. 5.13 Vector velocity of 3 blade savonius rotor (See animation 13)
Fig. 5.14 Vector velocity of a 5 blade savonius rotor 
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제 6 장 결  론
  본 연구에서는 고정식 파력발전시스템의 일환으로 새로운 방식의 
파력전용 터빈의 개발에 앞서 CFD(Computational Fluid Dynamics)
의 적용성을 검토하였으며, 새로운 방식의 터빈의 성능과 내부유동특
성을 수행하였다. 또한 수치해석을 통하여 실 해역의 터빈의 설치위치
와 터빈의 크기를 검토하였으며, 다음과 같이 요약 할 수 있다.
  1. 2D 횡류형 터빈의 수치해석을 통하여 터빈의 성능에 영향을 미
치는 원인으로 유입유량과 유속이 회전수에 비하여 상대적으로 밀접
한 연관성을 가지며 터빈의 구조상 회전수는 비교적 낮게 설계되기 
때문에 출력을 높이기 위해서는 유입유량을 충분히 받아들이며 높은 
유속을 얻을 수 있는 구조로 형상을 설계하여야 한다. 또한 러너의 내
부에 큰 와가 존재하여 재순환흐름을 형성하기 때문에 발생되는 손실
을 줄이고, 효율을 높이기 위하여 와의 발생을 억제할 수 있는 노즐의 
설계가 필요하다. 
  2. CFD를 이용한 파동수조의 왕복운동을 구현 하였으며, 왕복운동
에 따른 수위와, 속도벡터의 분포를 통하여 수위변화에 따른 파고의 
최대값과 최하값을 시간변화에 따라  계측 할 수 있었으며 가동플레
이트와의 거리상의 파고의 변화 또한 계측 할 수 있었다. 또한 속도벡
터의 주 흐름방향이 수면부에서 아래방향을 향하여 흐름을 알 수 있
다. 이것은 고정식 파력발생장치의 전방가이드노즐을 설계함에 있어 
유속의 확보 방안을 예상 할 수 있는 지표가 될 수 있다.
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  3. 실험과 CFD의 비교분석에 있어서 파고의 결과에서는 약 5%, 압
력에 있어서는 3%의 오차를 보이며 수동력을 통한 성능 분석에 있어
서 실험과 CFD의 비교로 평균수동력 의 경우 실험은 20.77W, CFD
는 19.19W로 전반적인 패턴에 있어서 거의 동일함을 보인다. 이러한 
결과를 통하여 향후 러너의 최적 설계 및 실측치의 계산에 있어서 상
용CFD를 통한 분석이 적용 가능할 것으로 예상된다. 또한, 전방가이
드 노즐 각도변화를 통하여 15˚에서 다른 케이스 보다 최고 4.62W 
향상됨으로서 본 형상에서는 15˚전후의 전방가이드 노즐각도가 최적 
설계값 임을 알 수 있었다.
  4. 새로운 방식의 사보니우스 터빈을 이용한 실해역 수치해석을 통
하여 와 중심을 분석함으로서 터빈의 성능 향상에 가장 중요한 터빈
의 중심위치를 선정할 수 있었으며, 성능분석을 통하여 10.33kW의 
평균출력을 예측 할 수 있었다. 또한 속도벡터의 분포를 통하여 성능
의 저감원인을 분석 할 수 있었다.
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부록 
블레이드 설계
  1-1 Banki turbine 이론 
  Banki터빈은 단일방향의 회전체로서 물의 제트의 운동에너지 
로부터 동력을 얻는다. 터빈의 속도특성으로부터 펠톤의 
접선방향 수차와 프란시스의 혼류형 수차사이에 위치한다. 
Banki터빈구조는 크게 노즐과 터빈 러너의 두 부분으로 
구성되어 있다. 노즐은 그 단면적이 직사각형으로서 터빈의 
전폭에 대하여 제트를 방출하고 터빈의 원주 접선방향에 대하여 
16°의 각도로 들어간다. 제트의 형태는 직사각형이며 넓으나 
그렇게 깊지는 않다. 물은 터빈의 가장자리에 붙어있는 날개에 
충돌을 한다. Fig 1.1에서 보는 것과 같이 블레이드를 거쳐서 
흘러간 다음 블레이드를 따라서 내부의 테두리 사이의 빈 
공간을 통과하고 테두리의 안쪽에 있는 블레이드로 들어가서 
바깥쪽 테두리로 방출된다. 따라서 터빈은 내부 제트터빈이며 
흐름은 기본적으로 반경방향이기 때문에 터빈의 직경은 물의 
충격량과는 관련이 없으며 요구되는 터빈의 폭은 물 수량과는 
관계없이 결정될 수 있다.
   1-1-1 터빈을 통과하는 제트의 경로
  제트의 중심이 Fig.2.1에서와 같이 러너의 A점에 대하여 
원주에 대한 접선방향으로 의 각도로 들어간다고 가정하면 
- 91 -
터빈으로 들어가기 전의 물의 속도는 다음과 같이 된다. 
   


                                                  (1.1)  
  입구에서의 물의 상대속도 V1은 만일 이점에서 터빈의 원주 속도인 
u1을 알 수 있으면 구할 수 있다. 은 상대속도 V1과 원주 속도 
u1과의 방향에 대한 각도가 된다. 최대효율을 위해서 블레이드의 
각도는 과 같아야 된다. 만일 AB가 블레이드를 나다낸다면 
출구에서의 상대속도 V2ʹ은 이점에서의 터빈의 원주 속도와 함께 
ʹ을 형성한다. 블레이드에 대하여 출구에서의 물의 절대 속도인 
V2ʹ은 v2ʹ, ʹ과 u2에 의해서 결정될 수 있다. 이와 같은 절대속도와 
터빈의 속도 사이의 각도는 이점에서 ′이 된다. 블레이드 AB를 
따라 흐르는 동안의 물의 궤적이 결정될 수 있으며 또한 물이 
블레이드를 떠나는 실제의 장소도 결정된다. 절대속도 V2ʹ에 변화가 
없다고 가정하면 테두리로 다시 물이 들어가는 점인 C점도 결정될 수 
있다. 이점에서의 V2ʹ은 V1ʹ이 되고 C점으로부터 D점까지의 블레이드 
CD를 흐르는 물의 절대궤적은 확인될 수 있다.
  따라서 ′ ′ ′ ′   이다. 그리고 이들은 같은 
블레이드의 대응하는 값이다. 
모든 제트가 이와 같은 경로를 따를 수 없으며, 그 이유는 물의 
일부입자의 경로는 터빈의 안을 교차하기 때문이다. 
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Fig.1.1  Path of water through turbine
  
   1-1-2 효율
  제동마력은 식(1.2)와 같은 방정식이 사용된다.
   coscos                              (1.2)
  식(2.3) 부분은 Fig.2.2와 같은 모든 속도삼각형을 그려서 얻을 수 
있다. 
  cos cos                                    (1.3)
  Fig.1.1에서 낙차 h2에 의한 물의 속도증가를 무시하면 이것들은 
대개 값이 매우 작아서 식(1.4)와 같다.
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                                                     (1.4)
  이때에 는 단위 값보다 작은 경험계수이며 약 0.98이다. Fig.1.2의 
속도선도로부터 식(1.5)를 얻을 수 있다.
    coscos                                    (1.5)
  식(1.3), (1.4), (1.5)를 동력식인 식(1.2)에 대입하면 식(1.6)과 같
다.
    cos×coscos          (1.6)
  수두H1에 의하여 입력되는 이론동력은 식(1.7)과 같다.
  
                                     (1.7)
  효율 e는 입력동력과 출력동력의 비로 식(1.8)과 같이 구해진다.
     coscos×cos                (1.8)
  이때에  그러면 효율 e는 식(1.9)과 같다.
     ×cos                       (1.9)
  효율과 u1/V1을 제외하고 모든 변수가 일정하다고 하면 이식을  미
분하여 0의 값을 가지게 하면 식(1.10)과 같은 결과를 구할 수 있다.
    cos                                          (1.10)
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  그리고 최대효율은 식(1.11)과 같다.
  max  

 cos                                   (1.11)
  Fig.1.2를 보면   

cos일 때 V2의 방향이 반경방향이 되지 
않는 것을 알 수 있다. 이 흐름이 반경방향이 되기 위해서는 식(1.12)
과 같다.
    cos                                   (1.12)
  이때에 ψ와 C는 상수이며, 노즐에서의 마찰이나 블레이드에서 마찰
에 의한 수두손실이 없다고 가정할 때이다. 최대기계효율을 얻기 위하
여 입구각도 은 가능한 작아야 하며 에 대하여 16°의 각도를 얻
을 수 있다.이 값에 대하여 cos  cos  의 값을 얻을 수 
있다.
  식(1.11)에 C=0.98 그리고 ψ=0.98을 대입하면 최대효율은 87.8%
가 된다. 노즐의 효율은 계수의 제곱에 비례하여 바뀌기 때문에 여기
에서의 손실을 피하기 위하여 큰 주의가 필요하다. 
  원주의 바깥쪽과 안쪽을 치는 물 때문에 수력손실이 발생한다. 안쪽
원주에서의 손실은 작다. Fig.2.3에서 원래의 제트두께 s0은 1.90으로 
증가하고, 이것은 모든 에너지의 약 72%가 바깥으로 부터의 블레이드
를 치는 물에 의해서 주어지고 28%가 안쪽의 원주를 치기 전에 물에 
남게 된다. 블레이드 수가 정확하고, 이것들이 아주 얇고 가능하면 부
드럽게 곡선으로 되어있으면 계수ψ=0.98의 높은 값을 갖게 된다.
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Fig. 1.2 Velocity diagram
Fig. 1.3 Blade spacing
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   1-1-3 설계 구성 요소
     1-1-3-1 블레이드 각도
  블레이드 각도 은 Fig.1.1과 Fig.2.2에서의 , V1과 로부터 
결정 될 수 있다. 
  만약   

cos 라면  tan 이다.  로 가정하면 
 ′or이다. 
  안쪽의 원주상의 블레이드와 안쪽의 원주의 점선방향과의 각도
인 는 Fig.2.6과 같이 아래와 같은 방법으로 결정된다. 두개의 
내부속도 선도를 그리고 두 날개를 합치도록 이동을 해서 C점이 
B점에 일치하도록 하면 접선방향이 일치한다. 안쪽의 절대 출구속
도와 출구속도가 동일하다고 가정한다. 그러면 ′ ′이기 때문에 
속도선도가 일치하고 ′과 ′이 같은 방향으로 된다.  
  C점에서의 입구에서의 충격손실이 없다고 가정하면 ′ 가된
다. 즉, 블레이드의 안쪽 선단은 반경방향이 되어야한다. B점과 C
점 사이 즉, 내부원주의 출구와 입구에서의 표고차이 때문에  ′
은 만일 이두지점간의 손실이 없다고 한다면 ′과는 약간 다르게 
되고 식(1.14) 와 같다.
  ′  ′ 

                                (1.14)
  Fig.1.7(a)에서 ′ 로 가정하면 ′은 블레이드 각도와 일치
하지 않을 것 이다. 그렇기 때문에 충격손실이 일어날 수 있다. 이
것을 피하기 위하여 는 보다 커져야한다. 그러나 ′과 ′의 
차이는 보통 h2가 작기 때문에 이 값도 작게 되고 는 모든 경우
에서 가 될 수 있다.
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     1-1-3-2 반경방향 테두리 폭
  Fig.1.3에서 블레이드의 두께를 무시하면 들어가는 제트의 두께
(s1)는 상대속도에 대하여 직각방향으로 계측되며 블레이드 간격
(t)으로 주어지고 식(1.15) 와 같다.
                                                (1.15)
  ′ 로 가정하면 안쪽의 출구 블레이드 간격은 식(1.16)과 
같이 구해진다.
 
                                            (1.16)
  테두리 폭(a)이 작아지면 블레이드간의 간격은 제트로 채워지지 
않을 것이다. 테두리 폭이 증가하면 s2가 감소하고 따라서 s2는 
식(1.17)과 같다.
   ′                                        (1.17)
  테두리 폭은 이 한계를 넘기지 않는 것이 좋다. 왜냐하면 여기에 
충돌하는 물의 양은 매우 작아서 잘 흐를 수 없으며 역 압력이 발
생할 수도 있기 때문이다. 테두리 폭이 이 한계점보다 낮아지면 제
트가 블레이드 사이의 간격으로부터 흘러나올 수 있기 때문에 효
율이 떨어진다. Fig.1.3에서 테두리 폭을 결정하기위하여 원심력에 
결정 받는 속도성분 ′을 알 필요가 있고, 식(1.18)과 식(1.19)과 
같다.
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  
′  ′                           (1.18)
  ′   sin                           (1.19)
  ′ 
  
   
라고 가정하여 식(1.18)에 식(1.19)을 대입하면  정리
하면 식(1.20) 과 같다.
  

sin                      (1.20)
  터빈의 이상속도   

cos이라고 한다면 식(1.21)과 같다.
   cos                                        (1.21)
   ,  로 가정하면 Fig.1.6에서의 중심각 bOC는 식
(1.18)로부터 결정되어 식(1.22)과 같은 결과를 가진다.
                                            (1.22)
  Fig.1.6에서 터빈의 안쪽에 대해서의 제트의 두께(y)는 식(1.23)
과 같이 계산된다.
    cos′cos

                          (1.23)
  Fig.1.6에서 안쪽 제트가 터빈을 관통하여 흐를 때의 안쪽 모서
리와 터빈 축과의 거리()는 식(1.24)과 같고,  일 때 식
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(1.25)과 같다.
   sin ′                      (1.24)
                               (1.25)
  같은 방법으로 내부 원주가 제트의 바깥쪽 모서리사이의 거리인 
는 식(1.26)과 같다.
                                     (1.26)
  축이 터빈을 관통하여 연장되지 않는 경우에 대하여 유일한 제
한점은 가 된다.
  대게의 경우 k=0.075 에서 0.10 이다. 그러면   or 
 이다.
     1-1-3-3 축방향 터빈 폭
  터빈 직경은 식(1.27)과 같다.
   


cos                           (1.27)
  여기에서 은 터빈의 직경이고 블레이드 각도는 16°, C=0.98일 
때 식(1.28)과 같다.
   


                                     (1.28)
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  노즐에서의 제트의 두께()는 두 가지 조건의 절충에 의해서 결
정된다. 터빈의 물이 들어가고 빠지는 것에 의한 손실이 작아질 수 
있기 때문에 의 값은 큰 것이 유리하다. 제트의 바깥쪽 궤적의 
각도가 =16° 와 크게 달라짐으로서 이 가 커지게 되면 손실도 
증가하게 되기 때문에 큰 값이 만족스럽지 않을 수도 있다.
  터빈 폭 L은 식(1.29)과 같다.
  





                          (1.29)
  k는 각각 0.075 와 0.10 일 때 L은  , 이다.
  
    1-1-3-4 블레이드 곡률
  Fig.1.7에서 블레이드의 커브는 두 개의 수직선이 교차하는 점에 놓
여있는 중심점으로부터의 원호로 그려질 수 있으며, 하나의 수직선은 
A에서의 상대속도 v1의 방향으로 나머지 하나는 B에서의 교차점인 
안쪽 원주로부터 접선 방향이다. 
  삼각형 AOC와 BOC로부터, 는 공통이다. 그래서 식(1.30)과 같
이 나타낼 수 있고, 식(1.30)에 식(1.31)을 대입하여 식(1.32)을 구할 
수 있다.
                  (1.30)
   

                           (1.31)
   

 cos                                 (1.32)
   ,  라 가정하면  이라는 결과를 얻을 수 있
다.
    1-1-3-5 중심각
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  Fig.2.7의 AOB삼각형에서 삼각함수 공식을 이용하여 식(1.34)과 
같이 나타낼 수 있고, 정리하면 식(1.35)과 같다.
    sin  

sin 


 sin

cos


                    (1.34)
  tan

  cossin                           (1.35)
 ,  라 가정하면   ′이라는 결과를 얻을 수 
있다.
Fig.1.4 Composite velocity diagram
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               (a)                                  (b)
Fig.1.5 Velocity diagram
 
Fig.1.6 Path of jet inside wheel
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Fig.1.7 Curvature of blades
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